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2) 成層自着火燃焼のガス交換特性，3) 燃料消費率，エミッション性能，4) 自着火燃焼領域，に
ついて実験的検討を行った．その結果，成層自着火燃焼は均一給気自着火燃焼と比べ，自着火領
域は低速低負荷へ大幅に拡大できることが明らかとなった．また，燃料消費率と NOxエミッショ
















  Two-stroke gasoline auto-ignition engine technology with direct-injection system is expected as an 
engine technology of improving the fuel economy of vehicles. However, the irregular combustion occurs at 
low-speed and low-load. It is the most serious problem for practical use. This study presents a new concept 
of auto-ignition combustion and its application to a two-stroke gasoline engine for solving the problem of 
two-stroke gasoline auto-ignition engine. This paper consists of two studies. 
  First study presents a new auto-ignition concept, i.e. Stratified-Charge Auto-Ignition (SCAI) concept, 
which focuses on the relationship between gas temperature distribution and mixture formation in the combustion 
chamber. Visualization of the direct-injection spray formation was firstly conducted, and then the combustion 
chamber geometry was determined by using CFD simulation, to generate the favorable mixture distribution at 
the hot spot in the combustion chamber. The experimental results revealed that SCAI remarkably extended its 
operating area toward lower speed and lower load compared with that of the conventional homogeneous-charge 
auto-ignition (HCAI). And HC emission decreased by 20 % while the fuel consumption and NOx emission could 
remain the same level in comparison with those of the conventional HCAI under the same load. However, the 
experimental engine could not maintain auto-ignition combustion at an idle, and could not conquer the irregular 
combustion completely. 
  Second study presents a new concept of two-stroke gasoline engine applying the stratified-charge 
auto-ignition. The new concept engine has been designed and studied experimentally for improving fuel 
economy of vehicles. The engine concept adopts four different combustion modes according to the engine 
operating condition, i.e. homogeneous-charge spark-ignition for high-load range, homogeneous-charge 
auto-ignition for medium to low-load range, stratified-charge auto-ignition for low-speed and low-load 
range, and stratified-charge spark-ignition for the idling. The new concept two-stoke gasoline experimental 
engine made operating possible free from irregular combustion throughout the operating range in common 
use. In the case of a small motorcycle application, great improvements in the fuel economy and exhaust 
emissions were estimated from the experimental results. The estimate for improvement rate of ECE-R40 
mode fuel economy was approximately 20 % for the downsized engine compared with the four-stroke 
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 第 1 章は序論として，研究の背景，従来の二行程ガソリン機関の課題，その課題を解決するた
めに試みられている次世代二行程ガソリン機関，および本研究の目的に関して述べる． 
 第 2 章は，本論文で用いる用語の定義とその測定方法について解説する．また，機関の実験設
備の概略を説明する．用語は，機関の幾何学的諸元と運転条件，機関の性能，二行程ガソリン機関
のガス交換特性に分類した．これらは，第 3 章におけるこれまでの研究，第 4 章および第 5 章にお
ける本研究に共通するものである． 
 第 3 章は，これまでの均一給気二行程ガソリン自着火燃焼機関に関する研究結果を概説する．
機関の構造，自着火燃焼の制御，燃費，エミッション性能，二輪車への適用実験，均一給気自着火燃
焼の課題について，これまでの研究から得られた知見をまとめる． 





3) 燃料消費率，エミッション性能，4) 自着火燃焼領域，について記述する． 



















 四行程機関は 1876 年オットーにより発明されて以来，航空や自動車などの輸送機器用機関や発
電機などの定置型機関として内燃機関の標準形式となり現在にいたる (1-1)．一方，二行程機関は









る (1-2)．また，自動二輪車も米国，欧州から排出ガス規制が始まり，日本では 1998 年から自動二

























 日本の CO2 排出における排出源別の割合（20005 年度）は，交通エコロジー・モビリティ財団
の「運輸・交通と環境」（2007 年版）(1-5)によると，図 1-1 の上段に示すようになっており，運輸





及している．図 1-2 は，世界におけるおもな国別に二輪車と自動車の普及状況を比較している (1-6)．
それぞれの国ごとに，横軸に人口 1000 人あたりの乗用車の台数，縦軸に人口 1000 人あたりの二
輪車の台数を示している．それぞれの国ごとに，◇印は 1986 年時，◆印は 1996 年時の値を示す．
また，いくつかの国を平均年収でグループ化して示している．このように，自動二輪車はインド
などのアジア圏を中心に広く普及している．最近のデータ（自動車工業会）によると，全世界の































図 1-2 二輪車と自動車の普及状況比較（1986 年(◇印)，1996 年(◆印)） 













































































































を指す．引用も含め詳細は第 4 章に示すが，吸気加熱，多種燃料混合，内部 EGR などさまざまな
方式の自着火燃焼が研究されている．ここでは二行程ガソリン機関の内部 EGR 制御法について述
べる．この燃焼法は，二行程ガソリン機関のガス交換の特徴を利用し，残留ガスの熱で混合新気

































































大西らによる Active Thermo-Atmosphere Combustion（ATAC）(1-7) が発表された．その後，石橋ら
による Activated Radical Combustion（AR 燃焼）機関 (1-8) が発表され，モーターサイクルで市販さ
れた．直噴機構付の均一給気自着火燃焼機関は，Pierre L. Dulet らによるエアーアシスト式直噴機
構付機関 (1-9)，石橋，浅井，西田らによる Pneumatic Direct-Injection Activated Radical Combustion 
Engine（PDI-AR 燃焼機関）(1-10) (1-11) (1-12) (1-13) が発表されている． 
 AR 燃焼，PDI-AR 燃焼機関に関する研究結果については第 3 章で示すので，ここでは簡単に紹
介する． 
 図 1-5 に PDI-AR 燃焼機関のカットモデルを示す．この機関は，クランクケース与圧式の水冷単
気筒二行程ガソリン機関をベースに二つの機構を備える．第一の機構として，排気口に自着火燃



























































焼室に供給する混合気の空燃比と量をコントロールする方式の CVCC 機関 (1-14) は 1973 年に実用
化されている．この技術は，気化器による燃料供給方式で上記副室燃焼技術により，均一給気燃
焼に比べ後処理なしで大幅なエミッション低減と燃費改善を実現した．近年では，噴射時期を自





 他方，二行程ガソリン火花点火機関での成層給気燃焼は，Ahern, S.R.らによる OCP (Orbital 
Combustion Process) 機関 (1-16) が代表的である．この技術については，次節で紹介する． 
 二行程ガソリン成層給気火花点火燃焼は，低中負荷域においても十分な吸入新気で掃気を行い，
筒内に充填された一部の新気と燃料が混合される成層給気を行い火花点火燃焼する方法である． 







 小型二輪車用の機関は小排気量（たとえば単排気量 50～250 cm3 クラス）のため，自動車用の機



















































Short-circuited mixture = air only




 成層給気火花点火機関は，Ahern, S.R.らによる OCP（Orbital combustion process）機関 (1-16) が代
表的である．この機関は小型スクーター用で市販されており，そのシステムは Mark Archer らによ
り発表された (1-17)．ここでは，その論文を引用し概要を紹介する． 








 直噴機構は，図 1-8 (a) に示すように，二段構造をなし，上部の燃料計量用の燃料噴射弁と下段









約 0.5MPa と低圧力設定となっている． 
 空気噴射弁用の圧縮空気は，図 1-9 に示すように，クランクケース部に備え付けられた小型コン
プレッサーにより供給される．その駆動方法は，クランクウエブの外周部をクランク軸に対し編
心させることにより，エアーコンプレッサーのピストンを往復運動させる構造となっている． 


































































































































 自着火燃焼の低 NOx性をさまざまな機関と比較した例は，森川ら (1-19) により発表され，注目さ
れた．その図に，前述の PDI-AR 燃焼機関の実験結果をプロットしたものを，図 1-11 に示す． 
 図は，図示燃料消費率（Indicated specific fuel consumption; ISFC）と図示窒素酸化物排出率
（Indicated specific nitrogen oxides emission; ISNOx）の関係を，四行程ガソリン HCCI 燃焼（緑色●
印）と理論空燃比の火花点火機関（橙色▲印），ガソリン直噴の成層給気火花点火機関（青色◆印）
および直噴ディーゼル機関（紫色■印）と比較している．PDI-AR（赤色○）で示した．運転条件
は，IMEP=200-300 kPa となっている． 
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ケース内圧をもとにした P-V 線図から見積もられる 
















































































































































































































図 1-14 クランクケース与圧式二行程ガソリン機関における筒内圧力とクランクケース内圧力 
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 1.4 研究の目的 
 前述の通り，従来の二行程ガソリン予混合火花点火機関には機関効率とエミッション上おもに
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第 2 章 本論文で用いる用語の定義と測定方法 
 
 本論で用いる機関に関する用語の定義とそれぞれの測定方法について説明する． 
 2.1 機関の幾何学的諸元と運転条件を表す用語 













 表 2-1 において，排気量，シリンダー内径，行程，幾何学的圧縮比，1 次圧縮比，2 次圧縮比は
供試機関の図面値を扱う． 













がら，直噴機構を備える二行程ガソリン機関の場合，供給 A/F と筒内ガス中の A/F は異なる．こ
の場合，筒内 A/F は排気ガス中の CO，CO2により推測可能である．たとえば，機関速度一定，吸































表 2-1 機関の幾何学的諸元と運転条件を表す用語 
名称 英語名 記号 単位 
排気量 displacement Vs cm3 
シリンダー内径 bore Bore mm 
行程 stroke Stroke mm 
幾何学的圧縮比 geometric compression ratio ε  
クランク室（1 次）圧縮比 crankcase (primary) compression ratio ε1  
給気後（2 次）圧縮比 trapped (secondary) compression ratio ε2  
クランク角 crank angle C.A. degree 
排気ポート開口期間 exhaust port opening period  deg C.A.
掃気ポート開口期間 scavenging port opening period  deg C.A.
機関速度 engine speed Ne r/min 
吸気スロットル弁開度 intake throttle-valve opening ratio θth % 
排気弁開度 exhaust valve opening ratio EOR % 
上死点 top dead center TDC  
下死点 bottom dead center BDC  
火花点火時期 spark-ignition timing SI timing °BTDC
最適火花点火進角 minimum advance for the best torque MBT °BTDC
直噴始め時期 direct-injection timing DI timing °ATDC
空燃比 air fuel ratio A/F  
当量比 equivalence ratio φ  
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 2.2 機関実験設備 
 本研究における機関実験の設備，機関に備え付けられる計測機器類，各種制御装置について，
概略を説明する．なお，供試機関における機関制御装置の詳細は，第 4 章で説明する． 
 図 2-1 に機関実験設備の概略，図 2-2 に機関に備え付けられる各種制御装置を示す． 









 排気分析計は，堀場製作所製の直接サンプリング法分析計 MEXA9100 で，CO, CO2, THC, NOx, O2
分析計を備える．分析計仕様を表 2-2 に示す． 
 実験用の燃料はレギュラーガソリン（RON; Research octane number 91）を用い燃料消費計を介し
機関の燃料供給系へ送られる．燃料消費計は，マスビューレット式燃料質量消費計（小野測器製
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Spark timing
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　       Engine control unit
   ・Fuel injector
   ・Spark timing
   ・Exhaust valve
Ignition timing monitor
Crank angle pulse signals（TDC, 360puls/rev)
Combustion analyzer
Amplifier to combustion analyzer
Fuel consumption meter



























表 2－2 排気分析計型式（堀場製作所製 MEXA 9100） 
測定成分 CO/CO2 THC NOx O2 
型式 AIA-120 FIA-120 CLA-150 MPA-120 

























































Solenoid oil pump 
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  2.3 機関の性能を表す用語 














流量に変換する際は，仕様しているレギュラーガソリン（RON91）の密度 0.74 g/cm3 を用いた． 
 排出ガスの各排出量は，上述の分析計による濃度と吸入空気質量流量から求めた． 
 ポンプ損失有効圧力（PMEP）は，二行程ガソリン機関の場合はケース内圧を計測し解析した．
PMEP はケース内圧力 P とケース内容積 V で定義される P-V 線図（P-V diagram）の面積で定義さ
れる．センサーは，半導体歪ゲージ式圧力変換器（豊田工機製）を用いた．四行程機関の場合は，
上述の筒内圧力計測から解析された． 
 FMEP は上述の BMEP，IMEP，PMEP から見積もる（FMEP=IMEP-BMEP-PMEP）方法，または
モーターリング法により動力計で計測した．モーターリング法を用いた四行程ガソリン機関の全









ン予混合火花点火機関の FMEP を基準に，供試機関の動作のために必要となる FMEP の増分を加
え見積もった．詳細は，第 5 章で述べる． 
 正味熱効率，図示熱効率は，それぞれ正味燃料消費率，図示燃料消費率をもとに算出する．こ
の時，燃料の低位発熱量は，44 MJ/kg を用いた． 
 機械効率は，BMEP/IMEP の定義から，動力計実験値および指圧解析値から求めた． 
 筒内圧力上昇率は，筒内指圧解析結果から，クランク角度 1 度あたりの圧力変化率から求めた． 
 熱発生率，質量燃焼割合も同様に筒内指圧解析結果から求めた．この時，定圧比熱 Cpと定容比
熱 Cvの比，Cp/Cvで定義される比熱比は，概ね 1.32~1.33 になっている．
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表 2-3 機関の性能を表す用語 
名称 英語名 記号 単位 
出力 power output  kW 
正味出力 brake power output  kW 
図示出力 indicated power output  kW 
トルク torque  Nm 
正味トルク brake torque  Nm 
比出力 specific power output  kW/L 
比トルク specific torque  Nm/L 
正味平均有効圧力 brake mean effective pressure BMEP kPa 
図示平均有効圧力 indicated mean effective pressure IMEP kPa 
ポンプ損失有効圧力 pumping mean effective pressure PMEP kPa 
摩擦損失有効圧力 friction mean effective pressure FMEP kPa 
燃料消費量 (質量) fuel consumption rate (mass) FC g/h 
燃料消費量 (容積) fuel consumption rate (volume) FC L/h 
炭化水素排出量 hydrocarbon emission rate HC g/h 
正味燃料消費率 brake specific fuel consumption BSFC g/kWh 
図示燃料消費率 indicated specific fuel consumption ISFC g/kWh 
正味炭化水素排出率 brake specific hydrocarbon emission BSHC g/kWh 
図示炭化水素排出率 indicated specific hydrocarbon emission ISHC g/kWh 
正味窒素酸化物排出率 brake specific nitrogen oxides emission BSNOx g/kWh 
図示窒素酸化物排出率 indicated specific nitrogen oxides emission ISNOx g/kWh 
正味熱効率 brake thermal efficiency ηe  
図示熱効率 indicated thermal efficiency ηi  
機械効率 mechanical efficiency ηm  
筒内圧力上昇率 rate of in-cylinder pressure rise dP/dθ kPa/deg
熱発生率 heat release rate dQ/dθ J/deg 
質量燃焼割合 mass fraction burned   
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 2.4 二行程機関のガス交換特性に関する定義 
 本研究においては，ガス交換特性は非常に重要な解析項目となっている．二行程ガソリン機関
の性能，たとえば充填効率は，そのガス交換特性の解析から見積もられる．また，自着火燃焼に
おける EGR（Exhaust gas recycle）制御は，二行程機関で定義される掃気効率の制御により行われ
る．詳細は第 3 章で示すが，自着火燃焼における燃焼制御メカニズムは，ガス交換特性と各部温
度を用いた筒内の圧縮端温度の見積もりから見出された． 




 ここに，Mf, Mr, Mg, Ms, Mh をそれぞれ， 
    Mf；掃気後筒内にとどまった新気重量， 
    Mr；排気後の筒内の残留ガス重量 
    Mg；筒内の全ガス重量（=Mf + Mr）， 
    Ms；機関に供給された全吸入空気重量， 
    Mh；行程容積を標準大気状態で占める新気重量， 
とすると，二行程機関におけるガス交換の諸特性は以下に定義される． 
 
    給気比（Delivery ratio）DR = Ms / Mh  
    給気効率（Trapping efficiency）ηtr = Mf / Ms 
    掃気効率（Scavenging efficiency）ηs = Mf / Mg 
    充填効率（Charging efficiency）ηc = Mf / Mh = DR×ηtr 
    充填比（Relative charge）Crel = Mg / Mh 
    修正給気比（Corrected delivery ratio）K = Ms / Mg = DR/ Crel 
 
 また，EGR 率は，上述の定義に従うと，次式となる． 










































Mf : mass of fresh air trapped in the cylinder
Mr : mass of residual gas trapped in the cylinder
Mg : mass of total gas trapped in the cylinder
Ms : mass of intake air for one cycle
Mh : mass required to fill the displacement under the reference atmosphere conditions.
Delivery ratio : DR = Ms / Mh
Trapping efficiency : ηtr  = Mf / Ms
Scavenging efficiency : ηs  = Mf / Mg
Charging efficiency : ηc  = Mf / Mh = DR×ηtr
Relative charge : Crel  = Mg / Mh
Corrected delivery ratio : K = Ms / Mg = DR / Crel
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 2.5 ガス交換特性の測定方法 




  2.5.2 給気効率 
 予混合給気または均一給気二行程ガソリン機関における給気効率の求め方を示す．これは，




               ηtr ＝1－(O2)／k 
               (O2)：排気ガス中の O2濃度 (%)， 




口から約 200 mm とした． 























 図 2-5 に，単サイクルガス交換シミュレーションモデル実験装置 (2-9) を示す．実験前，クラン
























































ηs = (CO2)･ρCO2 ／{ (CO2)･ρCO2＋(100－(CO2) )･ρair }        (2.4.1) 
 
 次に，ηsと修正給気比（K）の関係は，以下に求められる． 
 掃気量計測ピストンの面積を A，ピストン移動量を S，実験前筒内圧力を Pc，大気圧を Pa とす
ると，等温変化の仮定のもと，掃気量（Sv）は次式で求まる． 
Sv = A･S･Pc／Pa                                           (2.4.2) 
 さらに，筒内の容積を Cv とすると，修正給気比（K）は次式で表される． 
K =ρCO2･Sv ／{ηs･ρCO2＋(1－ηs)･ρair }･Cv                 (2.4.3) 
 
 また，給気効率（ηtr）と修正給気比（K）の関係は，ηtr＝ηs／K から求められる． 
 
 図 2-6 に，単サイクルガス交換シミュレーションモデル実験によって得られた，修正給気比と
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第 3 章 二行程ガソリン均一給気自着火燃焼機関 
 




は，気化器付二行程ガソリン機関における予混合自着火燃焼（前述の AR 燃焼 (3-1) ）および直噴




 3.1 Pneumatic Direct-Injection Activated Radical Combustion Engine（PDI-AR 燃焼機関） 
  3.1.1 構造 







せ持つので Timing valve と呼ぶ）はベルトを介しクランクにより同速で駆動される．圧縮行程後
期の筒内圧縮ガスの一部を予圧室（Pre-chamber）に充填し，次サイクルの掃気行程後期から圧縮
行程前半に，予め燃料噴射弁（Fuel metering injector）で計量された燃料を充填された圧縮ガスに




像処理により図左に示す輝度（256 分解能）に対応している．噴霧条件としては実機関の 3,000 r/min




















図 3-1 PDI-AR 燃焼機関の断面図 
 
 
表 3-1 PDI-AR 機関の主要諸元 
Engine type Water-cooled single-cylinder 
Bore×Stroke, mm 68.0×68.8 
Displacement, cm3 250 
Geometric compression ratio (ε) 12.4 
Crankcase compression ratio (ε1) 1.2 
Trapped compression ratio (ε2) 7.5 
Exhaust port opening period, deg C.A. 180 





































(c) Visualization of spray formation process 
(Cylinder wall, cylinder head and the other major components are shown by reference lines for scaling) 
 
図 3-2 Pneumatic direct-injection（PDI）機構 
 
Mixture injection opening valve
In-cylinder gas charge opening valve
(b) Rotary type timing valve
Pre-chamber


































Wall of combustion chamber Electrode of spark plug
Wall of cylinder 
Spray
Wall of piston head
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  3.1.2 PDI 機構におけるアシストガスのガス交換 
 PDI 機構は，シリンダー壁に噴射口と圧縮行程中の筒内圧縮ガスの一部を与圧室（前述，図 3-2(a)
の Pre-chamber）に充填するためのチャージ口を設けている．それぞれは，Timing valve に設けら









 噴射弁の設計は，前述の図 3-2 (c) に示したような噴霧可視化実験による微粒化解析により検討
した．噴射弁単体実験の結果から噴射弁を適正化した結果，機関運転の燃料供給量の範囲では要
求される PDI 機構のアシストガス割合は約 3.5％となった．この PDI 機構に要求されるアシストガ





































図 3-3 Pneumatic direct-injection（PDI）機構におけるアシストガス交換解析 
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図 3-4 PDI-AR 機関のシミュレーションにおける入出力の一例 










































 3.2 自着火燃焼の制御 
  3.2.1 排気弁開度と着火時期の関係 
 自着火燃焼には最適な着火時期があり，それを常に最適に制御することで良好な熱効率が保た
れる．この着火時期が常に最適化された自着火燃焼は，積極的に自着火を発生させその燃焼を制
御することから，Activated Radical Combustion（AR 燃焼）と命名された．この着火時期制御は，
排気弁の開度（Exhaust opening ratio; EOR）を調整し行われる． 
 図 3-5 に，排気弁開度（EOR）と燃焼状態の変化を示す．運転条件は，機関速度 3,000 r/min，正
味平均有効圧力（Brake mean effective pressure; BMEP）=300 kPa，筒内の当量比は 1 を与えている．
右側は EOR と正味燃料消費率（Brake specific fuel consumption; BSFC），質量燃焼割合 5 %時のク
ランク角度で定義した着火時期（Ignition timing），計算で求めた圧縮端の筒内ガス温度（In-cylinder 
gas temperature at the end of compression stroke; Tecs），および前述の方法により実測された掃気効率
（Scavenging efficiency）と充填比（Relative charge）を示す．筒内全ガス量の質量割合を表す充填




 EOR=60 %の A 点は，掃気効率=55 %，充填比=40 %の時は，自着火にはいたらず火花点火とな
っている．EOR が小さくなるに従い，掃気効率は小さくなり充填比は高くなる．それと共に圧縮
端温度は上昇し，着火時期は進角する．これにより，各 EOR の A, B, C, D の熱発生率も，EOR が
小さいほど，早い燃焼を示す．BSFC は B 点が最も低く，着火時期は 3°BTDC となった． 







 EOR が約 52 %以下で自着火となっているが，圧縮端温度に注目すると EOR=52 ％時の圧縮端
温度は約 1050 K となっている．すなわち，後述（3.2.2. 図 3-6）する筒内ガス圧縮端温度の計算























図 3-5 排気弁開度（EOR）と燃焼状態の関係 
    Ignition timing；質量燃焼割合で定義される 5 %燃焼時のクランクアングル 
    Tecs (In-cylinder gas temperature at the end of compression stroke)；圧縮端の筒内ガス温度 
















































 Tfと Te，および掃気効率（ηs）を用いると，ガス交換後（排気口閉じ時）の筒内ガス温度（Ti） 
は，次式となる． 
     Ti = ( Te－Tf ) /ηs + 2 Tf－Te 
 筒内の圧縮端温度（Tecs）は，圧縮行程中は断熱圧縮と仮定すると，Ti，機関の有効圧縮比（ε
*）およびポリトロープ指数から次式となる． 
     Tecs = Ti (ε*)n-1 
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 3.3 機関負荷とガス温度やガス交換特性との関係 
 図 3-7 の上段に BMEP と各部のガス温度，同じく下段に BMEP とガス交換特性の関係を示す．
ガス温度は，実測の排気ガス温度，掃気ガス温度，上述の計算で求めた残留ガス温度，圧縮端温
度を示す．下段には，上述（第 2 章 2-5）の方法で実測した給気比，給気効率，充填効率，掃気
効率を示す．自着火燃焼二行程機関では，吸入空気量が低下し負荷が低下するのに伴い，掃気効
率も低下し徐々に筒内の残留ガス量が増加する．この残留ガスの熱によって吸入混合気が暖めら
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 3.4 自着火燃焼画像 
 次に，自着火燃焼の可視化画像から自着火発生に関する考察を試みる． 
 図 3-8 に，燃焼可視化実験装置を示す．機関は，ボア×ストローク＝80 mm×80 mm，排気量 402 
cm3 の水冷単気筒二行程ガソリン PDI-AR 燃焼機関で，ヘッドに直径 30 mm の石英材の観察窓を
備えている．この窓は，燃焼室直径のほぼ 80 %をカバーしている．燃焼画像は，毎秒 9000 コマ
の高速度ビデオカメラ（コダック製 HS4540）を用い，ヘッド側からトップビューの火炎を直接撮
影して得られた．運転条件は，機関速度 3000 r/min，図示平均有効圧力 (Indicated mean effective 
pressure; IMEP) =270 kPa，筒内における当量比=1 となっている．排気弁開度は，機関の燃料消費
率が最小となるように，自着火タイミングが最適となる位置に調整されている． 
 図 3-9 に燃焼可視化画像を示す．画像は，クランク角 2°刻みに，上死点前 4°から上死点後 10°















































(b) View area 
 





（Ultimage 2.6 by Graftek)

























































 3.5 燃費性能 
  3.5.1 正味燃料消費率（BSFC）特性 
 図 3-10 に PDI－AR 燃焼機関（前述の表 3-1 に示した供試機関）の正味出力と BSFC の関係を標
準的な市販の二輪車用四行程ガソリン機関（圧縮比=10）のそれと比較している．この図では，
PDI-AR 燃焼機関のダウンサイジングを想定し，250cm3 の PDI-AR 燃焼機関と同等出力相当の
400cm3 四行程ガソリン機関および同排気量の 250cm3 四行程ガソリン機関と比較している．それぞ
れの特性は，機関実験による BMEP と BSFC 特性から導かれている．機関速度はそれぞれ 3,000 
r/min で，PDI-AR 機関の筒内における当量比は 1 で，四行程機関は当量比 1，点火時期は MBT を
与えている． 
 PDI-AR 燃焼機関は，いずれの四行程機関に対しても BSFC は低減している．排気量 400cm3ク
ラスへの大型スクーターの適用を想定しその車両における 60 km/h クルーズ相当の機関走行抵抗
出力 3 kW で比較すると，PDI-AR 燃焼機関は同一排気量の 250 cm3 に対し 7 %，400 cm3 に対し
18 %低減している． 
 
  3.5.2 図示燃料消費率（ISFC）と機械効率（ηm）特性 
 図 3-10 の BSFC 特性を分析するために，図示燃料消費率（ISFC）と機械効率（ηm）を求めた．
図 3-11 は，正味出力と ISFC，ηmの関係を，それぞれの機関ごとに比較している．PDI-AR 燃焼
機関の ISFC は，四行程機関のそれに対し特に低負荷域ほど大きく改善されている．これは，第 4
章で詳細に述べるが，PDI-AR 燃焼機関の ISFC が低負荷ほど低減されているのは，自着火燃焼の
急速燃焼による等容燃焼の改善と排気弁開き時期が遅くなることによる有効膨張比の拡大効果に
よる．また，機械効率に注目すると，PDI-AR 機関は同一排気量の 250 cm3 四行程機関と比べると
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 3.6 大型スクーターへの適用 
  3.6.1 構造 
 図 3-12 に 400cm3 クラスの大型スクーターへ適用した PDI-AR 燃焼機関 (3-5) の概観図を示す．機
関は駆動系の V ベルトコンバーターシステムを介し後輪を駆動する．機関本体は，前述の 3.1.1
に示した供試機関である． 
 
  3.6.2 制御装置 


































































































  3.6.3 出力 
 図 3-14 に PDI-AR 燃焼供試機関と市販のスクーター用四行程機関との出力を比較している．そ





モードでおもに使用される機関速度域 3,000~4,000 r/min においても同等出力を維持しており，ダ
ウンサイジングコンセプトを満足している． 
 
  3.6.4 ECE-R40 モード燃費率とエミッション 
 図 3-15 に各スクーターのシャシー実験による ECE-R40 モード燃費率を比較している．ECE-R40
モードに関しては，第 5 章 5.4，または第 6 章 6.2 で後述している．四行程機関は，それぞれとも
に市販モデル(2001 年モデル)のまま実験された．それら市販の四行程機関の燃料供給系は気化器
を用いているが，空燃比は概ね 12～13 にセッティングされている． 
 PDI-AR 機関の ECE-R40 モード燃費率は，“Original”に対し 68 %，同一排気量“250”に対して
は 23 %の改善となった．それぞれ車両の 60 km/h クルーズ燃費における改善効果に対し，空燃比
をそろえて見積もると図 3-9 に示した BSFC 改善率と一致していることから，上記の大幅な改善
は空燃比の違いも大きく影響していると思われる． 
 図 3-16 に PDI-AR 燃焼機関スクーターの ECE-R40 モードエミッションを示す．後処理のない機
関の排出レベルで，HC は EURO-2 エミッション規制（1.0 g/km）に対し満足していないが，CO，
NOx は十分満足している．また，HC も小型のハニカム式触媒（φ60.5mm×110mm，100 セル，白
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Scooter name PDI-AR Original 250
Vehicle mass , kg 185 194 170
The maximum speed , km/h 134 133 114
Engine type 2-stroke 4-stroke 4stroke
Displacement , cm3 250 385 250
The maximum power output , kW 20.8 19.8 13.2
 at Engine speed, r/min 6,500 7,500 7,000














































































 3.7 高速高出力型 PDI-AR 燃焼機関 
 PDI-AR 燃焼機関は，高速高出力型二行程ガソリン機関への適用研究 (3-3) も試みられた．このベ
ース機関は，機関速度 11,000 r/min において比出力 190 kW/L（258 PS/L）を発生する．このような
高速高出力機関の場合の PDI 機構，AR 燃焼領域について概略を紹介する． 
 図 3-17 に，高速高出力型 PDI-AR 燃焼機関の概略，表 3-3 に主要諸元を示す．供試機関は，高
速高出力型 250cm3 水冷単気筒二行程ガソリン機関をベースに，高速機関用の PDI 機構と排気弁機
構を備える．これらの基本的な構造は，前述の PDI-AR 燃焼供試機関と同一であるが，PDI 機構用
の圧縮空気は機関に備え付けられたエアーポンプにより供給される． 
 図 3-18 に圧縮空気供給用エアーポンプの概略を示し，表 3-4 にその主要諸元を示す．エアーポ
ンプはレシプロ式エアーポンプでクランクにより駆動される．ポンプ容積は 63 cm3 で，これは実
験用にやや大きめの容積を設定した．PDI 機構から噴射される機関 1 回転あたりの空気質量の行
程容積を標準大気で占める空気質量に対する割合，これをアシストエアー割合（Assist air ratio）
と定義する．図 3-19 に，機関比出力と PDI 機構に要求されるアシストエアー割合の関係を示す．
この関係は，ベースとなる予混合給気二行程ガソリン機関と供試機関の出力比較から検討され見
出された．機関の比出力が高いほど要求されるアシストエアー割合は上昇する．比出力 80 kW で
はアシストエアー割合は約 3.5 %であるが，比出力 200 kW では約 8 %が要求される．この傾向は，
比出力が高いほど均一な混合気形成に高いアシストエアー割合が必要であるためと思われる． 
 図 3-20 に，アシストエアー割合とエアーポンプ損失の関係を示す．エアーポンプ損失は供試機
関（250cm3）の摩擦損失有効圧力（FMEP）増加分を示している．機関速度は 3,000 r/min で，機
械摩擦損失はモーターリング法により計測した．アシストエアー割合はポンプの吸気絞りにより
調整した．エアーポンプ損失はアシストエアー割合が高いほど大きくなり，アシストエアー割合




い，ベース機関に対し約 95 %の出力を発生し最高出力は機関速度 11,000 r/min において 45 kW，
比出力にすると 180 kW/L を発生した．図 3-21 に，2 種類の PDI-AR 燃焼機関における全負荷の


























表 3-3 高速高出力型 PDI-AR 燃焼機関の主要諸元 
Engine type Water cooled single-cylinder 
Bore×Stroke, mm 68.0×68.8 
Displacement, cm3 250 
Trapped compression ratio (ε2) 7.2 
Exhaust port opening period, deg C.A. 194 
Scavenging port opening period, deg C.A. 130 
 
Compressed air supply 
Fuel metering injector 



























表 3-4 高速高出力型 PDI 機構用エアーポンプ主要諸元 
Air compressor for PDI system 
Displacement, cm3 63 






















図 3-19 機関比出力と PDI 機構に要求されるアシストエアー割合の関係 
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(81kW/L at 7,000 r/min)
High power engine
(180kW/L at 11,000 r/min)
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第 4 章 新しい自着火燃焼：成層自着火燃焼 
 
 4.1 まえがき 
 燃費と NOx エミッションを同時に低減する燃焼法として，均一給気圧縮着火
（Homogeneous-charge compression-ignition: HCCI）燃焼 (4-1) がディーゼル機関，ガソリン機関それ
ぞれにおいて注目されている．実用化における課題は自着火燃焼領域の拡大と言える．そのため
には着火時期と着火後の燃焼速度制御手法の確立が待たれる． 
 四行程ガソリン機関を用いた研究には，EGR 制御 (4-2)(4-3)(4-4)，多種燃料混合 (4-5)，混合気形成 




EGR 制御法は，第 1 章および第 3 章で紹介した，二行程ガソリン機関のガス交換の特徴を応用し
た二行程ガソリン自着火燃焼機関の研究 (4-11)(4-12)(4-13)に端を発す．しかしながら，第 3 章ですでに
述べたが，二行程ガソリン均一給気自着火燃焼機関 (4-14)(4-15)(4-16)(4-17) は，図 4-1 に示すように低速
度の低負荷領域における不整燃焼が課題となっている． 
 本研究は二行程ガソリン均一給気自着火燃焼機関の不整燃焼を解決する目的で，主として自着

































             HCSI; Homogeneous-charge spark-ignition 
             HCAI; Homogeneous-charge auto-ignition 
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 筒内新気の一部と混合気を形成し燃焼する燃焼法は第 1 章 1.3.3にその概念を述べたが，成層（ま





 新しい自着火燃焼コンセプトの概念を図 4-3 に示す．この図は，ガス交換後と圧縮端における
筒内ガス温度を，新気と残留ガスが均一混合する場合と成層混合する場合とで比較する模式図で
ある．均一給気自着火燃焼の負荷下限を想定して新気温度を 350 K，残留ガス温度を 700 K とし，
ガス交換後これらは完全に均一に熱交換されると仮定すると，左上における均一混合の筒内ガス
温度は 525 K となる．一方，ガス交換後新気の 1/2 のみが残留ガスと均一にガス交換されると仮定
すると，左下の成層混合の筒内ガス温度は 580 K となる．これらの混合状態のまま断熱圧縮され
ると仮定すると，圧縮端温度は均一混合の場合 1020 K となり，前述（第 3 章 3.2，図 3-5）した
自着火温度（約 1050 K）に達しない．成層混合の場合新気と残留ガスの混合ガスは 1130 K となり，























































700 K 350 K
580 K
(a) Homogeneous mixing fresh chrge with residual gas
(b) Stratified mixing fresh charge with residual gas
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気流動と燃焼室形状に依存すると考えられる．そこで，三次元の計算流体力学 (Computational fluid 






















  4.2.1 燃料噴霧可視化 
 圧縮行程中の燃料噴射を想定し，図 4-4，表 4-1 に示す圧力容器内における燃料噴霧を観察した． 
 筒内直噴弁は市販品で，図 4-5 (a) に示すように上下二段構造からなり，上段の燃料計量用の燃











と思われる．噴射弁のおもな仕様を表 4-2 (4-21) に示す．噴射圧力は 0.5 MPa (gauge) とし，噴射燃
料量は従来の均一給気自着火燃焼の自着火負荷下限，3,000 r/min，図示平均有効圧力 (Indicated 
mean effective pressure; IMEP) = 200 kPa 運転条件相当の 2.6 mg を与え，噴射期間は 4 ms とした．
噴霧画像は可視光源を用い高速 CCD カメラにて撮影された． 
 圧力容器内の雰囲気圧力は，図 4-6 に示す筒内圧縮圧力と筒内直噴始め時期（Direct-injection 
timing; DI timing）の関係をもとに，機関運転時の DI timing を変化させた場合の噴射期間における
筒内平均圧力を想定し，0 ~ 0.4 MPa (gauge) を与えた．DI timing が遅い場合，筒内圧と噴射圧の
関係から噴射期間の後半部で噴射できない区間が発生する．噴射区間の平均筒内圧は可能な区間
（約 313deg.ATDC まで）で平均した．しかし，本実験における噴射期間は，雰囲気圧力の影響を
明確にするため 4 ms 一定とした．また，噴射圧力一定で雰囲気圧力が異なる時，エアー噴射量が
変化するため，燃料噴射率に影響する可能性がある．そこで，本実験条件の範囲では燃料噴射量
が同一（2.6 mg）であることを，事前に精密測定により確認した． 
 図 4-7 に容器内圧力による噴射終了時の画像の変化を示す．実機関の DI-timing における筒内圧
力を想定し，各容器内圧力に対応する DI timing も表中に示した．DI timing が遅くなるほど小さな
高密度の噴霧が形成されており，DI timing=280, 300deg ATDC 相当の容器内圧力 = 0.3, 0.4 MPa で






















図 4-4 圧力容器内燃料噴霧可視化実験装置 
 
 
表 4-1 圧力容器諸元 
Internal diameter×Height 300 mm×500 mm 
Internal diameter 100 mm 
Thickness 15 mm Windows 
Material Quartz 





















































図 4-5 エアーアシスト式燃料筒内直噴弁 
 
表 4-2 エアーアシスト式燃料筒内直噴弁の諸元 
Air-assisted direct-injection type 
Air injector  TOHATSU GENUINE PARTS  3T5-10310-1 
Fuel metering injector TOHATSU GENUINE PARTS  3T5-10300-0 
Fuel pressure 0.65 MPa (gauge) 
































図 4-6 筒内圧縮圧力と筒内直噴始め時期（DI-timing）の関係 
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 CFD 計算に使用した下死点の計算格子を図 4-8 に示す．下死点での総格子数は 640,000 である． 
 運転条件は，燃料噴霧可視化時と同様に均一給気自着火燃焼（HCAI）の自着火負荷下限 3,000 
r/min，IMEP= 200 kPa 相当である．この時のガス交換状態は，均一給気自着火燃焼における実機
実験の解析結果を反映し，給気比=20 %，給気効率=85 %，掃気効率=50 %となっている．ブロー









表 4-3 3D-CFD(Computational fluid dynamics)計算条件 






乱流モデル 標準 k-εモデル 
壁面境界条件 壁関数（対数則） 
計算格子 非構造格子（内部空間 6 面体，境界面付近カットセル） 
総格子数= 640,000（下死点時） 



























 CFD では，燃焼室形状の異なる 2 種類の燃焼室，スキッシュドーム型で燃焼室中心が排気側に
オフセットしている Type-A と一般的な半球形型燃焼室の Type-B を比較した．図 4-9 は，CFD に
よる燃焼室形状違いの燃焼室内ガス温度分布を比較している．ガス温度分布には両燃焼室ともに








 Type-A の燃焼室ならば，可視化実験で確認された噴射弁下方約 10 mm を中心とする混合気形成
場と筒内ガス温度分布における高温部が一致する．実際の機関運転においては，噴霧形状は筒内
流動の影響を受けるが，上死点近傍における混合気形成の場合，その影響は小さいと考えられる． 











































(b) Combustion chamber, type-B 
 






































 4.3 供試機関と実験装置 
 図 4-10 に供試機関の概略を，表 4-4 に主要諸元を示す．本機関は事前検討の結果を踏襲し，従
来のクランクケース与圧式水冷単気筒 250 cm3 二行程ガソリン機関に， 
1）成層混合気を形成するための筒内直噴弁， 
2）燃焼室内ガス温度分布解析から選定されたボア中心に対し排気側にオフセットしたスキッシュ
ドーム型燃焼室（Type A 燃焼室）， 
3）筒内の残留ガス割合を制御するための排気口の開口面積を可変する排気弁， 
を備える． 
 排気弁は，図 4-11，4-12 に示すように，排気 3 ポート式シリンダーに適用した構造となってい
る． 






 排気弁は，第 2 章 2.2 に示したとおりサーボモーター駆動により開度を自由に調整可能となって
いる．また，点火時期も同様に第 2 章 2.2 に示したとおりで，ベース機関に備えられているクラン
ク角パルサー信号を基準とした制御装置により自在に調整可能となっている． 
 




























図 4-10 実験用機関の概略 
 
 
表 4-4 実験用機関の主要諸元 
Engine type Water cooled single-cylinder two-stroke 
Displacement, cm3 250 
Bore × Stroke, mm 68.0 × 68.8 
Geometric compression ratio 14.2 
Exhaust port opening period with exhaust valve, deg C.A. 0～186 
Scavenging port opening period, deg C.A. 118 








































図 4-12 排気弁構造 
 
Exhaust valve




























図 4-13 直噴機構および排気弁機構の制御装置 
 
Rotary encoder






















 4.4 成層自着火燃焼の検証方法 
 成層自着火燃焼を検証するためには，成層給気状態を把握する必要がある．均一給気燃焼と成








  4.4.1 均一給気燃焼と成層給気燃焼の排ガス特性 
 四行程ガソリン均一給気火花点火機関における当量比と各種排ガス特性の関係に関しては，図
4-14 に引用するように，Heywood により機関実験例（本研究で用いている排ガス分析計と同形式）
が示されている (4-23) ．図は，排気分析から求められた当量比と CO，CO2，O2，H2 濃度の関係を




以下では空気過剰のために濃度は見かけ上低下するので，当量比 1 で最大となる． 
 直噴機構を備えた二行程ガソリン均一給気機関の場合，供給される空燃比（供給 A/F）と筒内
に充填された新気と燃料の空燃比（筒内 A/F）は吹き抜け空気が存在するため異なる．この場合，
図 4-14 の特性を応用し CO で筒内 A/F を推測した．この時，トラップ効率と供給 A/F から求めら
れる筒内 A/F とほぼ一致した．この筒内 AF と CO,，CO2，O2の関係を図 4-15 に示す．筒内 A/F
が理論空燃比（当量比φ=1）の時，CO は約 0.6 %で，CO2は最大となり約 13 %となった．成層給
気燃焼の場合（イメージ線），図 4-15 に示すように筒内に充填された新気の内燃焼に利用されな
い空気は膨張行程後排気口から排出されるため，排気ガスは空気過剰となり O2は増大する．この
時，部分的にリッチな混合気形成の燃焼の場合，CO は増大し CO2 も低めとなる．燃焼場が当量
































図 4-15 筒内 A/F と CO, CO2, O2の関係 
（二行程ガソリン均一給気燃焼と二行程ガソリン成層給気燃焼の比較） 

























  4.4.2 空気利用率の定義と見積もり方法 
 成層自着火燃焼を機関実験で検証するために，混合気形成の観点から成層給気状態を判定し，
同時に自着火燃焼運転を確認した．この方法を，図 4-16 に従い以下に示す． 
 
 成層給気状態を定量評価するために，空気利用率（Air utilization ratio; AUR）を次のように定義
する． 
AUR = Mf*/Mf                (4-1) 




ら吹抜け新気量を見積もるいわゆる Watson 法 (4-24) を応用すると， 
(Ms－Mf ) / Ms = O2 / 21             (4-2) 
           O2：均一給気状態における排気中の酸素濃度（%） 
           21：大気中の酸素濃度（%） 
 一方，成層給気状態では，燃焼に関与せず排気管に排出される空気質量は Mf－Mf*であるから，
1 サイクル毎に排気管に排出される総空気質量は，Ms－Mf ＋ Mf－Mf*，すなわち Ms－Mf*となる． 
 (4-2) 式と同様に， 
(Ms－Mf*) / Ms = O2* / 21            (4-3) 
           O2*：成層給気状態における排気中の酸素濃度（%） 
 (4-1)，(4-2)，(4-3) 式より， 

















































































Mf  ; Mass of fresh charge in cylinder
Mf*; Mass of fresh charge utilized for combustion
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 4.5 実験結果 
 
  4.5.1 成層自着火燃焼の検証 
 図 4-17 に，機関速度=3,000 r/min，DR=24 %，φ* における筒内直噴始め時期（Direct-injection 
timing; DI timing）と空気利用率（AUR），IMEP の関係を示す．全て自着火燃焼運転である．排気
弁開度は均一給気自着火（HCAI）燃焼運転時に最適着火時期となる条件，すなわち最小燃料消費
率となる条件を与え一定とした．冷却水温度は 85~90℃とした．AUR は，DI timing=113 deg ATDC
時は均一給気と見なし，その O2を基準に求めた． 
 DI timing=200 deg ATDC より早い噴射時期では AUR＝1 と一定で，それより遅くなるにつれて
AUR は低下する．これより，DI timing=200 deg.ATDC までは均一混合気で，それより遅い噴射時
期で成層混合気と判断できる．DI timing が遅いほど AUR は小さく，よりコンパクトな成層混合
気が形成されていると推定される．IMEP も AUR の低下に比例し低下している．これらは成層混
合気の特徴を表しており，成層自着火（SCAI）燃焼が実現されていることが実験的に確認された． 
 
  4.5.2 最適直噴始め時期と空気利用率の関係 
 図 4-17 に示した実験をいくつかの異なる DR で行い，最小燃料消費率となる最適な DI timing
とその時の AUR を調べた．それらと IMEP の関係における成層自着火（SCAI）と均一給気自着
火（HCAI）の比較を図 4-18 に示す．SCAI の最適 DI timing は低負荷ほど HCAI に比べ遅角し，同
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  4.5.3 成層自着火燃焼のガス交換特性 
 図 4-18 に示した DI timing と AUR における成層自着火（SCAI）と均一給気自着火（HCAI）の
ガス交換特性を比較するために，図 4-19 に IMEP に対する給気比（Delivery ratio; DR）および掃気
効率（Scavenging efficiency; ηs）を示す．参考として，均一給気火花点火（Homogeneous-charge 
spark-ignition; HCSI）燃焼と成層給気火花点火（Stratified-charge spark-ignition; SCSI）燃焼も同一図
上に示す．給気比は吸気管上流に設置された層流式空気流量計により計測した．掃気効率は, 
上述（第２章 2.5.3）の掃気効率ガスモデル試験；G.P.Blair 法(4-25) と運転時の給気効率（Trapping 




















































































  4.5.4 燃費およびエミッション性能 
 図 4-20 は成層自着火（SCAI）と均一給気自着火（HCAI）の図示燃料消費率（Indicated specific fuel 
consumption; ISFC），図示 HC 排出率（Indicated specific hydrocarbon emission; ISHC），図示 NOx排
出率（Indicated specific nitrogen oxides emission; ISNOx）を比較する． 
 ISHC に注目すると，成層自着火（SCAI）は均一給気自着火（HCAI）に比べ IMEP=300 kPa 以
下の領域で低減しており，特に IMEP=200 kPa で最大約 60 %低減している．これは，燃焼室中心





 また図 4-20 では，同時に従来の標準的な予混合四行程火花点火機関とも比較した．ここで，予
混合四行程火花点火機関は理論空燃比，最適点火進角（Minimum advance for the best torque; MBT）
を与えている．IMEP=200 kPa 前後において，ISFC は約 20 %，ISHC は約 85 %，ISNOx は約 95 %
低減している． 
 成層自着火（SCAI），均一給気自着火（HCAI）ともに ISFC が予混合四行程火花点火機関に対
し改善されているが，これは供試機関における自着火燃焼の二つの特徴による． 
 図 4-21 は，二行程ガソリン均一給気自着火燃焼機関と予混合四行程火花点火機関の，同一 IMEP
における P-V 線図を比較している．本図における，二行程ガソリン均一給気自着火燃焼機関の排







































図 4-20 各燃焼モードと四行程機関における 
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  4.5.5 自着火燃焼領域の比較 
 図 4-23 に成層自着火（SCAI）と均一給気自着火（HCAI）の自着火領域を供試機関の無負荷線
図とともに示す．自着火燃焼は点火プラグの火花を停止しても運転が持続するか否かで判断し，
領域限界は IMEP の変動率（標準偏差÷サイクル平均値）で 5 %をしきい値とした．この時，筒内
圧力上昇率 dp/dθは 300 kPa/deg 以下で，ノッキングは発生していない． 
 成層自着火（SCAI）は，均一給気自着火（HCAI）の領域をカバーしつつ低負荷，低速度へ拡大
されている．たとえば，3,000 r/min では無負荷まで拡大され，下限負荷は均一給気自着火（HCAI）
に対し 60 kPa 低い．最低速度は，均一給気自着火（HCAI）の 2,500 r/min に対し，供試機関のア


























              HCSI: Homogeneous-charge spark-ignition 
              HCAI: Homogeneous-charge auto-ignition 
              SCAI: Stratified-charge auto-ignition 
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第 5 章 成層自着火燃焼を適用した二行程ガソリン機関 
 
 5.1 まえがき 
 第 3 章で概説したように，車両燃費を改善する機関技術としての二行程ガソリン機関の可能性
に注目し，低 NOx に優れる均一給気自着火燃焼機関を研究してきた (5-1) (5-2) (5-3) (5-4) ．しかしながら，
低速低負荷運転では自着火燃焼を維持できず不整燃焼となるため，これが実用化の課題となった． 
 本研究はその課題の解決を目的とする．本研究の第 1 報として第 4 章で論じたが，自着火領域
を低負荷側に拡大する方法として燃焼室内の温度的不均一と混合気形成に着目した新しい自着火
燃焼を実現した．それは燃焼室内の高温なガスが分布する局所場に成層混合気を形成し自着火に






















 5.2 供試機関と機関コンセプト 
 図 5-1 は供試機関とその制御系を示し，表 5-1 は供試機関の主要諸元を示す．本機関は第 4 章で








に自在に調整可能となっている．この制御装置は，前述の第 2 章 2.2 に示したように，市販の機
関制御装置を改良し，操作室から動作モニタと遠隔制御が可能な装置となっている． 
















成されるように燃焼室形状と燃料噴射弁位置を設計した (5-5) ． 




田製作所製ラミナーフローメーター）を備える．排気分析計は堀場製作所製の MEXA9100 で，CO, 





 機関コンセプトにもとづいた燃焼モード分布を図 5-2 に示す．高負荷域は均一給気火花点火
（Homogeneous-charge spark-ignition: HCSI），低中負荷域は均一給気自着火（HCAI），アイドリン
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表 5-1 供試機関の主要諸元 
Engine type Water cooled single-cylinder two-stroke 
Displacement, cm3 250 
Bore × Stroke, mm 68.0 × 68.8 
Geometric compression ratio 14.2 
Exhaust port opening period with exhaust valve, deg C.A. 0～186, variable 
Scavenging port opening period, deg C.A. 118 





表 5-2 直噴機構の主要諸元 
Air-assisted direct-injection 
Air injector TOHATSU GENUINE PARTS 3T5-10310-1 
Fuel metering injector TOHATSU GENUINE PARTS 3T5-10300-0 
Fuel pressure 0.65 MPa (gauge) 




















































 5.3 実験結果 
 
  5.3.1 負荷制御方法 
 本機関は，均一給気火花点火（HCSI），均一給気自着火（HCAI），成層自着火（SCAI），成層給
気火花点火（SCSI），以上 4 種類の燃焼モードを機関速度と機関負荷に応じて使い分けなければな
らない．最初に，燃焼制御性を検討するために，すべての燃焼が存在する機関速度 3,000 r/min に
注目し，ガス交換特性とその時の機関運転因子の動作特性を調べた．図 5-3 は各燃焼の図示平均
有効圧力（Indicated mean effective pressure: IMEP）に対する給気比（Delivery ratio; DR）と掃気効
率（Scavenging efficiency; ηs）の関係を示す．DR は前述（第 2 章 2.5.1）のように空気流量計に
より，またηsは前述（第 2 章 2.5.3）の掃気効率のガスモデル試験（G.B.Blair 法）と運転時の給
気効率から求めた．本実験における当量比は，前述（第 4 章 4.4.1）の仮定にしたがい燃焼場にお
ける混合気が当量比 1（φ*）となる条件を与えた (5-5)．それらはすべて最小燃料消費率となる条
件を与えている．この時，均一給気自着火（HCAI）と成層自着火（SCAI）の自着火燃焼において
は，IMEP変動率COV（Coefficient of variations）は 5 %以下，筒内圧力上昇率 dP/dθは 300 kPa / degree
以下となっている． 
 IMEP の最大値は全負荷時であり均一給気火花点火（HCSI）（□印）で運転される．IMEP が小
さくなるに従い，燃焼タイプは均一給気自着火（HCAI）（△印），成層自着火（SCAI）（灰色○印），
成層給気火花点火（SCSI）（◇印）へと移行する．DR は成層自着火（SCAI）の下限負荷となる IMEP 
120 kPa で最小となり，それ以下の負荷域では成層給気火花点火（SCSI）（◇印）となるが，十分
な掃気のために多くの吸入新気が要求され再び上昇する．ηsも同様の傾向を示す．なお，IMEP 120 
kPa は 3,000 r/min の場合，機関単体の無負荷点に相当する．成層自着火（SCAI）は均一給気自着






































































 図 5-4 は機関運転条件として各燃焼モードに与えられた IMEP に対する吸気スロットル開度 
（θth），排気弁開度（Exhaust valve opening ratio: EOR），および燃料直噴始め時期（Direct-injection 
timing; DI timing）の関係を示す．図中の実線はいずれも供試機関が要求する制御線を表している． 
 DI Timing に注目すると，IMEP の低下に伴いゆるやかに遅角し，均一給気から成層給気へと徐々
に移行するように混合気形成が制御される．この時，低負荷域の成層自着火（SCAI）と成層給気
火花点火（SCSI）はほぼ同一噴射時期が要求されるためにスムーズな移行が可能となる．EOR は
IMEP の低下に伴い自着火制御のため小さくなるが，120 kPa 以下で増大が要求される．これは図











































































































  5.3.2 部分負荷性能 
 図 5-3，5-4 の燃焼制御の結果得られる燃料消費，およびエミッションの部分負荷特性を調べた．
図5-5に各燃焼モードの IMEPに対する図示燃料消費率（Indicated specific fuel consumption; ISFC），
図示炭化水素排出率（Indicated specific hydrocarbon emission; ISHC）および図示窒素酸化物排出率
（Indicated specific nitrogen oxides emission; ISNOx）の関係を示す．比較する四行程ガソリン機関は，
市販の小型モーターサイクルに搭載されている燃料噴射式空冷単気筒 125 cm3 機関（圧縮比 9.3）











































































































  5.3.3 アイドリング性能 
 本機関コンセプトにおける目的の一つであるアイドルの不整燃焼対策効果を調べた．アイドル
では，供試機関は成層給気火花点火（SCSI）で運転される．この時，機関速度は 1,500 r/min で，
最小燃費となる条件を与えた結果，燃料噴射時期（開始～終了）は 65～38 deg BTDC，点火時期
は 35 deg BTDC，空燃比は 40 となっている．図 5-6 にアイドリング運転における IMEP の頻度分
布を示す．IMEP は平均値 105 kPa を中心に正規分布となり，IMEP の変動率 COV は 13 %と失火
のない安定した燃焼となっている．ここで，供試機関のアイドリング運転に要求される IMEP は，
従来の二行程ガソリン機関の 70 kPa に比べ増大している．これはエアーアシスト式直噴機構の動
作に必要なエアーコンプレッサーと発電負荷による機械摩擦損失の増分と，成層給気火花点火燃
焼の給気比増大に起因するポンピング損失の増大による． 
 図 5-7 は供試機関のアイドリング運転における燃料消費量（Fuel consumption rate; FC）と HC エ
ミッション（HC）を四行程機関と比較している．また，不整燃焼対策の効果を確認するために，
不整燃焼となっている従来の予混合火花点火燃焼（HCSI）二行程ガソリン機関とも比較している．
ここで，すべての機関の排気量は 250 cm3 相当とした．125 cm3 四行程機関の FC と HC は，アイ
ドル運転に要求される IMEP，その時の ISFC，ISHC は同一とすると排気量に比例するので，2 倍
とした．FC に注目すると，供試機関は従来の不整燃焼の均一給気火花点火（HCSI）に対し 65 %
低減し，四行程機関に対し 17 %低減している．HC に注目すると，供試機関は従来の均一給気火
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 5.4 車両燃費率の試算 
 
  5.4.1 試算方法 
 供試機関の燃費率改善を評価するために，機関単体実験値を用いある車両に搭載した場合の燃
費率を試算した．車両は比較対象とした 125 cm3 四行程機関を搭載している小型モーターサイクル
とした．燃費率は，走行モードが決まっている時，（1）式に示すように燃料消費量（Fuel consumption 
rate; FC）の積算値から求まる．走行モードは，図 5-8 に示すホットスタートとなっている ECE-R40
モードの 1 サイクルを用い，アイドリング，4 種の一定速，加速，減速の 7 つに分類した．減速モ
ードは減速時燃料噴射停止からアイドリング復帰にいたる過程を考慮し，アイドリング FC から試
算した．したがって，積算 FC はそれらの平均 FC の総和とした．各走行モードにおいて機関に要
求される正味出力がわかっている場合，FC は（2）式から求まる．そこで，供試機関の燃費率は，





                           (1) 
 
          Fuel economy (km/L): 燃費率， 
          0.944 (km): ECE-R40 モード 1 サイクルの走行距離， 
          FCi (L/h): 各走行モードの平均燃料消費量， 
          Ti (h): 各走行モードの運転時間 
 
                           (2) 
 
          FC (L/h): ある走行モードの平均燃料消費量， 
          WB (kW):ある走行モードに要求される平均機関正味出力， 
          BSFC (g/kWh): ある走行モードの平均正味燃料消費率， 

















































































  5.4.2 ダウンサイジングの可能性 
 図 5-10 の上段は排気量 1 L 当たりのトルクを比トルクと称し，供試機関と四行程機関とを比較
している．供試機関は四行程機関に比べ最大 1.7 倍となっている．この比トルクに基づいて，図
5-10 の下段は，ベースの 125 cm3 四行程機関と供試機関を同一排気量の 125 cm3に適用した場合
“125 cm3 version”，90 cm3に適用した場合“90 cm3 version”の出力を比較している．供試機関は四
行程機関と比べ最大 1.7 倍の比トルクとなるから，ECE-R40 モードの常用域となる 4,500 r/min 以
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  5.4.3 正味燃料消費率 
 供試機関の BSFC はその ISFC から求めている．この時，摩擦損失平均有効圧力は，従来の二行
程ガソリン機関に対し直噴機構に必要なエアーコンプレッサーと発電負荷による増分として 20 
kPa を加えた．本試算では，排気量を変更しても正味平均有効圧力と BSFC の関係は変化せず同一
とした． 
 図 5-11 は，ベースの 125 cm3 四行程機関，供試機関の“125 cm3 version”および“90 cm3 version”，
それぞれの機関正味出力に対する BSFC 特性を比較している．ECE-R40 モード走行における代表
的な運転条件の機関速度 3,000 r/min と 4,500 r/min で比較している．それぞれの図に，モード中の
一定速走行，50 km/h への加速時など，代表的な走行時に要求される平均正味機関出力を指示して
いる． 
 供試機関の BSFC は，四行程機関に比べ同一排気量の“125 cm3 version”において低減し，“90 cm3 
version”ではさらに大きく低減している．たとえば，3,000 r/min における 35 km/h 走行時では，四
行程機関に対し“125 cm3 version”は 7 %低減し，“90 cm3 version”は 16 %低減している．このダ
ウンサイジングによる BSFC 低減効果は，同一の正味機関出力を発生する時に必要とされる正味
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  5.4.4 正味エミッション排出率 
 正味燃料消費率と同様の方法により，正味エミッション排出率を求めた．図 5-12 は，ベースの
125 cm3 四行程機関，供試機関の“125 cm3 version”，それぞれの機関正味出力に対する正味炭化
水素排出率（Brake specific hydrocarbon emission; BSHC）および正味窒素酸化物排出率（Brake specific 




るが，その HC 低減効果により車速 50km/h 時に相当する正味出力 1.5 kW では約 40%低減してい
る．BSNOxに注目すると，供試機関は四行程機関と比べ，全域で大幅に低減している．特に ECE-R40
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  5.4.5 モード燃費率とモードエミッション 
 図 5-13 に，125 cm3 四行程機関，供試機関“125 cm3 version”，“90 cm3 version”それぞれの，ECE-R40




 表 5-3 に，125 cm3 四行程機関と供試機関“125 cm3 version”，“90 cm3 version”の ECE-R40 モー
ド燃費率と供試機関の四行程機関に対する改善率を示す．燃費率は，四行程機関は実験値，供試
機関は計算値である．供試機関の四行程機関に対する燃費率の改善率は，同一排気量の時 8 %，
90 cm3 にダウンサイジングされた時 22 %と見積もられた． 
 同様の計算方法により，供試機関を排気量 125 cm3 に適用した場合の ECE-R40 モードエミッシ
ョンを試算した．表 5-4 に，125 cm3 四行程機関と供試機関“125 cm3 version”の ECE-R40 モード
における CO，HC，NOxエミッションを示す．四行程機関は実験値で，供試機関は計算値である．
供試機関は四行程機関に比べ，HC は 15 %，NOxは 81 %の低減と見積もられた． 
 今回のモードエミッション試算は，機関試験結果をもとにおこなっているため，ホットスター
トの ECE-R40 モードを採用している．現行のエミッション規制 EURO-3 はコールドスタートとな
っているものの，NOxは後処理なしでEURO-3のNOx規制値 0.15 g/kmに適合する可能性を示した．
しかしながら，NOx はモード運転に求められる機関負荷域に依存し，排気量が小さくなると増大
する傾向がある．今回の試算結果から推測すると，EURO-3 に適合する排気量は 90 cm3 前後から
150 cm3 と思われる．そのため，適用機関の排気量選定が重要となる．たとえば，ベース車両とし



























表 5-3 ECE-R40 モードの燃費率比較 
Experimental engine 
Engine variations 125 cm
3 
4-stroke Engine 125 cm3 version 90 cm3 version 
Fuel economy 66.0 km/L 71.4 km/L 80.8 km/L 




表 5-4 ECE-R40 モードエミッション比較 
Exhaust emissions CO HC NOx 
125 cm3 4-stroke engine (g/km) 1.2 0.54 0.43 
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第 6 章 ま と め 
 




(1) 高圧容器による燃料噴霧可視化と CFD による燃焼室内ガス温度分布解析の結果，燃焼室の排
気側へのオフセットと筒内直噴弁の組合せで，筒内の高温部に混合気が形成される可能性が
示された． 






















 6.2 課題と研究成果の活用 
  6.2.1 直噴二行程ガソリン機関の課題 

















 たとえば，二輪車において欧州を代表として世界中に波及しつつある現行の EURO-3 は，排気
量 150 cm3 以上と 150 cm3 未満とで二つのクラスに分類され，評価運転モードが異なる． 
 図 6-1 に排気量 150 cm3 以上に設定されている評価運転モード，時間軸に対する車速のパターン
を示す．また，表 6-1 に EURO-2 および EURO-3 エミッション規制値を示す．モードは大きく三
つに分類され，市街地のコールドスタート（機関が冷機状態からのモード運転が排気ガスサンプ
リング評価対象となること）を想定した CUDC（Cold urban driving cycle），EURO-2 規制の ECE-R40
モードに相当する HUDC（Hot urban driving cycle），郊外走行を想定した EUDC（Extra urban driving 
cycle）が存在する．排気量が 150 cm3 未満の場合，EUDC がなく，CUDC と HUDC で評価される． 




 図 6-2 に，二行程ガソリン均一給気自着火燃焼機関での実験結果をもとにした正味窒素酸化物





は車両に搭載される機関の総排気量は 600 cm3 として見積もった． 
 図 6-2 は，排気量 600 cm3 以上であれば，モード運転域を自着火域（AR 燃焼域）とすることが
可能であることを示している．この場合の比較対象となる同等出力の四行程ガソリン機関は 900
～1,000 cm3 クラス以上を想定した． 







































表 6-1 二輪車エミッション規制（欧州）の例 
規制値, g/km 
規制名 総排気量 Vs, cm3 評価運転モード 
（図 6-1 参照） CO HC NOx 





がサンプリングしない） 5.5 1.0 0.3 
Vs<150 CUDC+HUDC 2.0 0.8 0.15 
EURO-3 
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  6.2.2 成層自着火燃焼に関する研究成果の活用 















 成層自着火燃焼コンセプトに類似した四行程ガソリン HCCI 燃焼の試みが，窪山らにより第 20
回内燃機関シンポジウム（2009 年 9 月 1 日）で発表された (6-3)．これは，筒内温度・燃料濃度分
布がブローダウン過給 HCCI ガソリン機関の燃焼特性に与える影響，について報告している．ブ
ローダウン過給とは，多気筒機関において他の気筒から排出される排気ブローダウン圧力波を利
用して EGR ガスを筒内に再導入するシステムとされている． 
 これは，HCCI 燃焼の高負荷域への拡大を目的に，筒内温度・燃料濃度分布による筒内圧力上昇
率の抑制を検討している．筒内温度分布の形成については，排気ポートの外縁部とピストンヘッ
ドに EGR ガイドを設けるなどの工夫をしている． 
 このような工夫などにより，四行程ガソリン機関においても成層自着火燃焼を実現できる可能
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